 Aplicaţii Pompe, ventilatoare, compresoare (16 probleme) Ingineriaproceselor intextilesi pielarieII Nr ore 28 Lucrări practicedelaborator L1 Filtrarea sistemelor heterogene lichid-solid Determinarea experimentală aconstantelor filtrării 4 L2 Sedimentarea in suspensii concentrate Viteza de sedimentare franata 4 Aplicaţii numericelacurs A 1 Pompe, ventilatoare, compresoare 8+4 A 2 Separareasistemelor eterogene 8+2 A 3 Amestecareaînsistemelichide Agitatoare 4+2 Aplicatii din manalul: “ Exercitii si probleme de procese si aparate in tehnologia chimica” autori K F Pavlov, P G Romankov si A A Noskov, Traducere din limba rusa dupa editia a 7-a prelucrata si complectata, Editura Tehnica – Bucuresti Probleme – pag 125 TRANSPORTUL FLUIDELOR Marimi si relatii caracteristice in transportul fluidelor Marimile caracteristice referitoare la transportul fluidelor pot fi grupate in trei categorii: marimi care se refera la sistem, marimi care se refera la utilajul de transport si marimi care se refera atat la sistem cat si la pompa Prin sistem se intelege traseul pe care este transportat fluidul, fiind format din: spatiul din care aspira utilajul, conducta de transport impreuna cu armaturile, dispozitivele de masura si de control a curgerii si spatiul in care refuleaza utilajul de transport Dintre marimile care se refera la sistem se mentioneaza: debitul care trebuie transportat in sistem, inaltimea manometrica a sistemului, puterea necesara transportului fluidului in sistemul dat a Debitul pompei, reprezinta cantitatea de fluid transportata in unitatea de timp Cantitatea poate fi exprimata prin masa sau volumul de fluid, ceea ce corespunde unui debit masic, respectiv unui debit volumic In cazul pompelor se deosebeste un debit real si un debit teoretic Raportul dintre debitul volumic real si cel teoretic defineste randamentul volumic al pompei,: ( V 1 ) vt v v M M η = b Inaltimea manometrica a sistemului, reprezinta consumul de energie necesar transportului fluidului in sistemul considerat Daca se considera sistemul din fig V 1, inaltimea manometrica a acestuia se calculeaza cu ecuatia Bernoulli: P 2 , v 2 P 3 , v 3 P 1 , v 1 1 H 1 H 3 H = 0 1 ’ 1 3 ’ 3 2 ’ H a H 2 ( ) ( ) p 1 2 2 1 2 2 1 2 M E P P v v 2 1 H H g L + ρ − + − + − ⋅ = Impartind relatia ( V 2 ) prin g se obtine expresia de calcul a inaltimii manometrice a sistemului: 2 2 2 1 M 2 1 2 1 p 1 P P H (H H ) (v v ) H 2g g − = − + − + + ρ c Inaltimea manometrica efectiva si teoretica a pompei, este o expresie a energiei primite de fluid la trecerea lui prin pompa Aceasta marime caracteristica se determina pentru fiecare pompa, la bancul de proba, prezentat, schematic in fig V 2 1 Pr Pa Ho Pompa aspira lichid dintr-un rezervor, pe care-l refuleaza in acelasi rezervor Pe conducta de aspiratie este montat un vacumetru, care masoara presiunea de aspiratie, P a , iar pe conducta de refulare se afla un manometru, care masoara presiunea de refulare, P r Dupa punerea in functiune a pompei se deschide treptat ventilul de reglare (1) si pentru fiecare debit se citesc presiunile din conducta de aspiratie si din cea de refulare Distanta, H 0 , pe verticala dintre priza de masurare a depresiunii de pe conducta de aspiratie si priza de masurare a presiunii de refulare, este cunoscuta Inaltimea manometrica efectiva a pompei este data de relatia: 2 2 r a r a me 0 P P v v H H g 2g − − = + + ρ ( V 4 ) in care, v r si v a reprezinta, respectiv, viteza din conducta de refulare si viteza din conducta de aspiratie Daca diametrele celor doua conducte sunt egale, atunci v r = v a si relatia ( V 4 ) devine: − = + ρ r a me 0 P P H H g ( V 5 ) Raportul dintre inaltimea manometrica efectiva si inaltimea manometrica teoretica, defineste randamentul hidraulic al pompei, η h : η = me h mt H H ( V 6 ) d Inaltimea de aspiratie a pompei, H a , este o marime importanta pentru amplasarea pompei in sistemul pe care-l deserveste Pentru determinarea acestei marimi se aplica ecuatia Bernoulli, pentru sistemul prezentat in fig V 1, intre sectiunea 1-1’ si sectiunea 3-3’, sectiunea 3-3’ fiind considerata in axul racordului de aspiratie al pompei Curgerea lichidului intre sectiunile1-1’ si 3-3’ este determinata de diferenta de presiune ( P 1 – P 3 ), P 3 fiind depresiunea din racordul de aspiratie al pompei Prin urmare curgerea intre sectiunile mentionate se face fara consumde energie mecanica din exterior si deci L M =0 Ecuatia lui Bernoulli, in termeni de inaltimi devine pasp 1 3 2 1 2 3 1 3 H ρg P P ) v (v 2g 1 ) H (H 0 + − + − + − = ( V 7 ) Deoarece v 1 << v 3 si tinand cont ca H 3 – H 1 = H a , iar P 3 = P a ( presiunea de aspiratie ), ecuatia (V 8) devine: pasp 2 a 1 a H 2g v ρg P ρg P H − − − = ( V 9 ) in care P 1 este presiunea la suprafata libera a lichidului in rezervorul din care aspira pompa, iar v este viteza in conducta de aspiratie Daca rezervorul este deschis, P 1 este presiunea barometrica notata, cu P b Presiune de aspiratie nu poate fi mai mica decat presiunea de vapori a lichidului transportat, la temperatura la care se face aspiratia In caz contrar o parte din lichidul aspirat se transforma in interiorul pompei in vapori, determinand aparitia fenomenului de cavitatie Cavitatia consta in coalescenta si spargerea bulelor de vapori, datorita unor presiuni locale mai mari decat presiunea de vapori, lichidul din jur umple spatiul ocupat de bule cu viteze locale foarte mari, care au efectul unor lovituri de berbec asupra subansamblurilor pompei, pe care le pot deteriora Acest efect poate avea drept consecinta chiar scoaterea din functiune a pompei Rezulta, deci: pasp 2 v b a H 2g v ρg P ρg P H − − − = ( V 10 ) Daca se neglijeza toti termenii negativi din relatia (V 10) se obtine expresia inaltimii teoretice de aspiratie, H at : b at P H g = ρ ( V 11 ) Pentru apa, considerand P b = 1 ata = 9 81 10 4 N/m2, rezulta: 4 at 3 9,81 10 H 10m 9,81 10 ⋅ = = ⋅ Pentru majoritatea lichidelor, cand aspiratia se face la temperaturi cuprinse intre 15-20 o C, H at ≤ 6m e Puterea si randamentul pompelor Puterea necesara transportului lichidului se calculeaza ca produs dintre debitul masic de fluid, M m , si lucrul mecanic, L M , determinat din ecuatia Bernoulli: M m t L M P 1000 ⋅ = ⋅ η [kw] Tinand cont de relatiile dintre L M , H m si ΔP t , rezulta: m m m v T v t t t H g M g H M P M P 1000 1000 1000 ⋅ ⋅ ρ⋅ ⋅ ⋅ ∆ ⋅ = = = ⋅ η ⋅ η ⋅ η [kw] Pompe cu piston disc In principal o pompa cu piston disc este alcatuita din urmatoarele elemente: corpul pompei sau cilindrul pompei, pistonul actionat de un sistem biela-manivela si racordurile de aspiratie si de refulare, prevazute cu supape (fig V 5 3) Cilindru x=R(1+cosθ) PMI PMS L = 2R θ x Segmenti Piston R 1 2 Pompa din fig V 3 este una cu simplu efect, deoarece la o cursa completa ( la o rotire cu 360 grade a manivelei ) pompa aspira si refuleaza o singura data Pistonul executa in cilindru o miscare rectilinie alternativa La deplasarea pistonului spre dreapta, volumul din fata pistonului creste, presiunea din acest spatiu scade, ceea de determina deschiderea supapei de aspiratie (1) si aspirarea lichidului in pompa Dupa ce pistonul a ajuns in pozitia extrema PMI ( punctul mort inferior ), incepe cursa inversa, in care, datorita presiunii exercitate de piston asupra lichidului din stanga sa, se inchide supapa de aspiratie, se deschide supapa de refulare (2) iar lichidul este evacuat in conducta de refulare Faza de refulare are loc pana cand pistonul ajunge in pozitia extrema PMS ( punctul mort superior) Distanta parcursa de piston intre pozitiile extreme PMS si PMI se numeste cursa pistonului se este notata cu L Pentru ca frecarea dintre piston si cilindru sa nu fie prea mare, etansarea intre aceste elemente se face prin intermediul unor segmenti de etansare, aplicati in canalele cu care este prevazut pistonul pe circumferinta, la interior Daca corpul pompei este prevazut cu supape de aspiratie si de refulare atat in stanga cat si in dreapta pistonului, la o cursa completa pompa aspira si refuleaza doua volume de lichid Aceste pompe se numesc pompe cu piston cu dublu efect O astfel de pompa este prezentata in fig V 4 Aspiratie Refulare Pompe cu piston plonjor ( Pompe cu plunjer ) Aceste pompe sunt utilizate pentru transportul unor suspensii sau a unor lichide cu vascozitatea mare Schematic o pompa cu piston plonjor cu simplu efect este prezentata in fig V 5a Pistonul plonjor (1) este un corp cilindric, care prin volumul sau relativ mare, dezlocuieste un volumde lichid din camera de pompare Etansarea se face mai usor decat la pompele cu piston disc, printr-o cutie de etansare (2) de la capatul cilindrului, la care accesul este posibil din exterior In aceste conditii, pentru interventii la etansarea pompei nu mai este necesara demontarea pompei, ca in cazul pompelor cu piston disc atunci cand se inlocuiesc segmentii Pompe cu piston lichid Se utilizeaza pentru transportul unor lichide corozive La aceste pompe pistonul disc si camera de pompare sunt protejate de actiunea coroziva a lichidului pompat, de un strat de lichid protector, denumit piston lichid (Fig V 6) Lichidul protector trebuie sa indeplineasca o serie de conditii: sa nu fie miscibil cu lichidul pompat, sa aiba densitatea diferita de a lichidului transportat si sa nu fie coroziv Daca pozitia pistonului in raport cu conducta prin care circula lichidul coroziv este ca in fig V 6, densitatea lichidului protector trebuie sa fie mai mica decat densitatea lichidului transportat Daca nu se gaseste un astfel de lichid, ci unul cu densitate mai mare, conducta de transport se plaseaza deasupra pistonului Piston Piston lichid Pompe cu membrana Se utilizeaza tot pentru transportul lichidelor corozive, insa protejarea pistonului disc se realizeaza cu o membrana flexibila, rezistenta la actiunea coroziva a lichidului (fig V 7) Prin deformarea membranei se mareste si se micsoreaza alternativ volumul camerei de pompare, realizandu-se, astfel aspiratia si refularea Membrana Lichid de protectie Debitul pompelor cu miscari alternative La o rotatie completa a manivelei unei pompe cu simplu efect, pompa aspira si refuleaza o singura data, un volumegal cu : V = A p L (V 16) In care: A p , este aria sectiunii transversale a pistonului sau a plunjerului, iar, L, este lungimea cursei La n rotatii pe secunda a arborelui care actioneaza manivela, debitul teoretic al pompei, va fi: M vt = A p Ln (V 17) Datorita inertiei si neetansitatilor supapelor, debitul volumic real, M v , va fi mai mic, iar raportul: v v vt M M η = defineste randamentul volumic al pompei Acesta are valori cuprinse intre 0,85 – 0,99, fiind cu atat mai mare cu cat debitul pompei este mai mare Prin urmare debitul real al pompelor cu simplu efect se calculeaza cu relatia: v v p M A L n = η ⋅ ⋅ ⋅ (V 19) Daca se tine seama de relatia dintre cursa pistonului sau a plunjerului, L, si raza manivelei, R, ( vezi fig V 3 ), L=2R, relatia (V 9) devine: v v p M A 2 R n = η ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ (V 20) Din relatiile (V 19) si (V 20) rezulta ca debitul unei pompe cu piston se poate modifica numai prin modificarea turatiei, n, sau prin reglarea lungimii cursei prin modificarea razei manivelei In cazul acestor pompe nu este posibila reglarea debitului prin robinete pe conducta de refulare ca in cazul pompelor centrifuge Turatia este cuprinsa intre 60-160 rot/min iar cursa este mai mica decat 300 mm Pentru curse mai mari, turatia se alege astfel incat viteza medie de deplasare a pistonului sau plunjerului sa fie in jur de 0,5 m/s Pompa cu dublu efect aspira si refuleaza doua volume de lichid, la o rotatie completa a manivelei In timpul deplasarii spre dreapta a pistonului sau a plunjerului, volumul de lichid aspirat este egal cu V 1 = A p L La deplasarea spre stanga volumul de lichid aspirat este ceva mai mic, deoarece tija care actioneaza pistonul sau plunjerul dezlocuieste un volum de lichid din camera de pompare Acest volumdepinde de aria sectiunii transversale a tijei, A t , si este egal cu V 2 = (A p – A t )L Pentru, n, rotatii pe secunda, debitul volumic teoretic al pompei cu dublu efect este dat de relatia: M vt =[A p L +(A p – A t )L ]n =( 2A p – A t ) Ln (V 21) Datorita miscarii alternative a pistonului, aceste pompe au debitul variabil Cind pistonul se afla in pozitiile extreme PMS si PMI, debitul este zero, iar la mijlocul cursei este debitul este maxim Pompe rotative Pompa cu roti dintate Aceasta pompa este formata, in principal, din doua roti dintate angrenate care se rotesc in sensuri opuse Una dintre roti este actionata de un arbore motor iar cealalta este antrenata ca urmare a angrenarii lor Cele doua roti sunt montate intr-o carcasa in asa fel incat dintii acestora se deplaseaza etans pe peretele carcasei ( Fig V 9 ) Aceste pompe nu pot aspira lichidul, deoarece nu se realizeaza depresiune in racordul de intrare, si de aceea ele trebuiesc alimentate din exterior Lichidul este transportat dinspre racordul de alimentare spre cel de refulare prin spatiile formate intre golurile dintilor si peretele carcasei Aceste pompe pot avea debite de pana la 20 m 3 /h si presiuni de pana la 100 at Datorita debitului constant si presiunii mari sunt utilizate ca pompe de ungere, ca pompe dozatoare, si ca pompete pentru de alimentare a filierelor din industria firelor si fibrelor sintetice Pompa cu pistoane rotative Functioneaza pe acelasi principiu ca si pompa cu roti dintate Antrenarea lichidului se face cu ajutorul unor pistoane rotative de forma trilobata sau bilobata Sunt mai usor de executat dar nu au debitul la fel de uniform ca si pompele cu roti dintate Pompa cu pistoane rotative Functioneaza pe acelasi principiu ca si pompa cu roti dintate Antrenarea lichidului se face cu ajutorul unor pistoane rotative de forma trilobata sau bilobata Sunt mai usor de executat dar nu au debitul la fel de uniform ca si pompele cu roti dintate Pompe centrifuge Sunt cele mai raspandite pompe pentru transportul lichidelor Functionarea lor se bazeaza pe actiunea asupra lichidului a unei fortei centrifuge a unui rotor cu palete In constructie clasica (fig V 11) o pompa centrifuga este formata dintr-un rotor cu palete (1) fixat pe un arbore si amplasat excentric in carcasa (2), care are periferia prevazuta, prin turnare, cu un canal melcat ( a carui sectiune creste continuu spre racordul de refulare) Lichidul este aspirat in pompa printr-un racord axial (3) si este refulat printr-un racord tangential (4) Aspiratie Refulare 1 2 3 4 Caracteristicele pompelor centrifuge Pompele centrifuge au aceleasi caracteristici ca si celelalte tipuri de pompe Teoretic se demonstreaza ca debitul volumic al acestor pompe este proportional cu turatia rotorului, inaltimea manometrica efectiva este proportionala cu patratul turatiei iar puterea necesara este proportionala cu puterea a treia a turatiei: 3 2 me v n P n H n M ≈ ≈ ≈ Prin urmare modificand turatia pompei de la n 1 la n 2 , variatiile debitului a inaltimii manometrice si a puterii pompei se pot calcula din relatiile: v1 1 v2 2 M n M n = 2 me1 1 me2 2 H n H n | | = | \ 3 1 1 2 2 P n P n | | = | \ Variatia inaltimii manometrice, a puterii si randamentului unei pompe centrifuge, la turateie constanta, in functie de debitul volumic se determina experimental, la bancul de proba si sunt reprezentate sub forma unor grafice de tipul celor din fig V 12 0 M v η H me P η H me P H m M v,opti m M vA A Sifonul Este un dispozitiv simplu folosit la transvazarea lichidelor, format dintr-o teava indoita, umpluta cu lichid (fig V 13) Ramura mai scurta este scufundata partial in lichidul transvazat iar lichidul din ramura mai lunga se scurge sub actiunea gravitatie in vasul inferior si creaza o depresiune in punctul cel mai inalt al sifonului ( sectiunea 1- 1’ din fig V 13), datorita careia lichidul din vasul superior urca in ramura scurta si continua sa se scurga prin sifon P’ H = 0 P1 ( 1’ ) ( 1’ ) ( 1 ) ( 1 ) ( 2 ) ( 2 ) P2 H1 H2 ΔH ΔH’ Pompa cu aer sau pompa gaz-lift Acest dispozitiv realizeaza transportul utilizand un gaz comprimat (aer, azot, etc), care prin amestecarea cu lichidul formeaza un sistem eterogen gaz-lichid cu densitatea,ρ am , mai mica decat densitatea lichidului,ρ l , ceea ce determina ridicarea lui pe conducta de refulare pana la o inaltime care rezulta aplicand principiul vaselor comunicante Schematic aceasta pompa este prezentata in fig V 14 Aer Aer comprimat H r H s 2 1 Amestecarea gazului cu lichid se face in camera (1) iar separarea lui de lichidul transportat se realizeaza in separatorul de aer (2) Se poate calcula inaltimea de refulare, H r , in functie de adancimea de scufundare H s , din conditia: l s am s r gH g(H H ) ρ = ρ + (V 39) de unde: l am r s am H H ρ − ρ = ρ (V 40) Deci inaltimea de ridicare este proportionala cu adancimea de scufundare si de aceea, de regula, H s , reprezinta aproximativ 40%din (H s +H r ) Montejusul Este format dintr-un recipient, orizontal sau vertical, captusit cu material anticoroziv, prevazut in capacul superior cu racorduri pentru: alimentarea cu lichid (1), pentru evacuarea lichidului (2) si racorduri care fac legatura cu atmosfera, cu o sursa de vid si cu una de aer comprimat (fig V 15) Alimentarea se face prin curgere libera sau prin depresurizarea recipientului Daca alimentarea se face prin curgere libera, se deschide in prealabil robinetul (4) care face legatura cu atmosfera Atmosfera Aer copmrimat 5 2 8 4 3 1 7 10 6 Vid Daca umplerea se face cu vacumse inchid toate robinetele, cu exceptia robinetului (5) de pe conducta de vid Vacumul realizat se citeste la manovacumetrul (7) si cand ajunge la valoarea prescrisa se inchide robinetul (5) dupa care se deschide robinetul de pe conducta de alimentare (3), urmarindu-se la un indicator (10) nivelul lichidului in recipient Dupa umplere se inchide robinetul (3) si se deschide robinetul (8) de pe conducta de evacuare si robinetul (6) de pe conducta de aer comprimat, sau alt gaz comprimat Montejusul prezinta avantajul ca are o constructie simpla, dar are dezavantajul ca functioneaza intermitent Injectorul si ejectorul Pentru transportul lichidelor intr-un spatiu in care presiunea este mai mare decat presiunea atmosferica se utilizeaza injectoarele, al caror principiu de functionare se bazeaza pe utilizarea energiei cinetice a unui fluid motor ( aer comprimat, abur, apa sub presiune, etc ) Ejectoarele au aceeasi constructie si functionare dar servesc la evacuarea Amestec fluid + fluid motor Fluid Fluid motor 1 4 3 2 5 unui gaz sau a unui lichid dintr-o incinta in care presiunea poate avea chiar valori subatmosferice Principalele elemente constructive ale unui injector sau ejector sunt prezentate in fig V 16 Comprimarea si transportul gazelor Moduri de comprimare ale gazelor si lucrul mecanic la comprimare Variatia starii unui gaz atunci cand se modifica presiunea si volumul poate avea loc in conditii izoterme, adiabatice sau politrope In comprimarea sau destinderea izoterma, temperatura gazului se mentine constanta Daca gazul este comprimat in conditii izoterme, caldura dezvoltata este integral eliminata in exterior In cazul destinderii izoterme, caldura necesara trebuie furnizata gazului din exterior In comprimarea sau destinderea adiabata gazul nu schimba caldura cu exteriorul De aceea, in cazul comprimarii, toata caldura degajata se acumuleaza in gaz, determinand cresterea temperaturii acestuia, iar in cazul destinderii adiabatice caldura necesara este luata de la gaz, ceea ce determina scaderea temperaturii gazului In realitate comprimarea sau destinderea este intotdeauna politropa In acest caz, la comprimare, o parte din caldura dezvoltata este eliminata in exterior, restul determinand incalzirea gazului Pentru a stabili relatia de calcul a lucrului mecanic consumat la comprimare se considera ciclul teoretic al comprimarii, intr-un compresor cu piston (fig V 17) Lucrul mecanic necesar unui ciclu de comprimare rezulta din insumarea lucrului mecanic pentru cele trei faze ale comprimari: aspiratia, L asp , comprimarea, L c , si refularea, L r A D C B 0 V Comprimare Refulare Aspiratie P P 2 P 1 PMI PMS L = 2R x R V 2 V 1 Fig V 17 x R(1 cos ) = + θ θ In final forma generala a lucrului mecanic devine: 2 1 P P L VdP = ∫ Transformarile simple in gazele ideale, pot fi considerate cazuri particulare ale transformarii generale, definita prin relatia: n PV const = (V 45) in care, n, poatea avea valorile: n = 1, pentru transformarea izoterma; , pentru transformarea adiabata 1 < n < k, pentru transformarea politropa p v c n k c = = Ecuatia (V 45), reprezentata in coordonate P, V, curbe de tip exponential, conform relatiei n P const V − = ⋅ (V 46) Panta acestor curbe depinde de valoarea exponentului, n, fiind cu atat mai mica cu cat, n, este mai mic Interpretarea geometrica a unei integrale definite arata ca in acest caz lucrul mecanic la comprimare este egal cu aria suprafetei inchise de liniile ciclului de comprimare Prin urmare lucrul mecanic la comprimarea izoterma este mai mic decat cel de la comprimarea politropa, care la randul sau este mai mic decat cel de la comprimarea adiabata: L i <L p <L a Cu ajutorul relatiilor (V 44) si (V 45) se poate stabili expresia de calcul a lucrului mecanic, pentru fiecare mod de comprimare a p i A D C B 0 V Comprimare Refulare Aspiratie P P 2 P 1 V 2i V 2p V 2a V 1 Fig V 18 Lucrul mecanic la comprimarea izotema Pentru comprimarea izotema, din relatia (V 45), rezulta: PV = const = P 1 V 1 = P 2 V 2 (V 47) de unde: (V 48) Daca se inlocueste expresia lui, V, in relatia (V 44), rezulta: (V 49) 1 1 P V V P = 2 1 P 2 2 i 1 1 1 1 1 1 1 P dP P P L P V P V ln RT ln P P P = = ⋅ = ⋅ ∫ b Lucrul mecanic in comprimarea adiabata In acest caz, relatia (V 45 ) devine: k k k 1 1 2 2 PV const P V P V = = = (V 50) de unde, 1 k 1 1 1 k P V V P = (V 51) si deci, 2 2 1 1 P P 1 1 k 1 k 1 k k k k a 1 1 1 1 2 1 1 P P k dP k L VdP P V P V P P k 1 P − − | | = = ⋅ = − | − \ ∫ ∫ sau: k 1 k 2 a 1 1 1 k P L P V 1 k 1 P − ( | | ( = − | ( − \ ( ¸ ¸ ( ( ( ¸ ( ¸ − | | | \ | − = − 1 P P 1 k k RT k 1 k 1 2 1 (V 52) In mod analog, pentru comprimarea politropa se obtine: m 1 m 1 m m 2 2 p 1 1 1 1 1 m P m P L P V 1 RT 1 m 1 P m 1 P − − ( ( | | | | ( ( = − = − | | ( ( − − \ \ ( ( ¸ ¸ ¸ ¸ Diagrama prezentata in fig V 17 este o diagrama teoretica In compresoarele reale, datorita grosimii pistonului si a spatiului mort, volumul descris de piston este mai mic decat cel al cilindrului compresorului De asemenea, datorita inertiei si a frecarilor la supape, deschiderea supapei de aspiratie se face la o presiune mai mica decat P 1 (fig V 19) Dupa aspiratie are loc comprimarea politropa pana la o presiune sensibil mai mare decat P 2 , pentru a se invinge inertia si frecarile de la supapa de refulare Refularea se termina in punctul (4), dar, la compresorul real, revenirea in punctul (1) se face printr-o destindere politropa a volumului de gaz care ramane in spatiul mort Spatiul mort este situat intre pozitia extrema PMS si capacul cilindrului (fig V 17) Volumul acestuia defineste un asa numit “ coeficient de spatiu mort” , notat cu ,ε, dat de relatia 0 1 1 V V V − ε = Volumul de gaz din spatiul mort se destinde din momentul in care incepe cursa pistonului pentru faza de aspiratie Cand presiunea gazului atinge valoarea de aspiratie, P 1 , volumul lui lui este egal cu, V 2 , ceea ce inseamna ca volumul de gaz aspirat efectiv de compresor din exterior, V, este mai mic, decat volumul descris de piston, V 1 : V=V 0 – V 2 (V 55) Raportul: v 1 V V η = (V 56) defineste randamentul volumic al compresorului Puterea necesara in comprimare se calculeaza in functie de lucrul mecanic, cu relatia m t L M P 1000 ⋅ = ⋅ η [Kw] (V 57) in care: M m , este debitul masic de gaz comprimat iar,η t , este randamentul global al compresorului Debitul volumic al compresorului cu piston cu simplu efect este dat de relatia: v p M A L n = λ ⋅ ⋅ ⋅ (V 58) Comprimarea in trepte In practica comprimarea este intotdeauna politropa, ceea ce face ca o parte din caldura dezvoltata la comprimare sa fie preluata de gaz, a carui temperatura creste Pentru imbunatatirea randamentului energetic se pot utiliza doua metode: - racirea compresorului, la exterior, cu apa sau aer: - comprimarea in trepte P 3 P 2 B’ F E D politropa G A H C B 0 V P P 4 P 1 izoterma BC - comprimare CD – racire izobara DE – comprimare EF – racire izobara FG - comprimare Fig V 20 Prima metoda se aplica pentru presiuni mici Pentru presiuni mari, temperatura gazului poate atinge valori ridicate, daunatoare si periculoase pentru compresor (se poate degrada lumbrifiantul sau pot avea loc dilatari nepermis de mari) In comprimarea in trepte gazul este, succesiv, comprimat politrop in interiorul compresorului dupa care este racit izobar, in exteriorul acestuia In fig V 20 este prezentata diagrama teoretica pentru o comprimare in trei trepte Din diagrama prezentata in fig V 20 se observa ca la comprimarea in trepte se economiseste energie, in comparatie cu comprimarea intr-o singura trapta, a carei valoare este data de aria hasurata Presiunile intermediare se pot stabili fie din conditia ca lucrul mecanic total sa fie minim, fie din conditia ca temperatura finala la fiecare treapta sa nu depaseasca o valoare maxima impusa Temperatura finala la comprimarea politropa se poate determina din relatia: m 1 m 2 2 1 1 T P T P − | | = | \ (V 60) Raportul de comprimare, z, se defineste ca raport intre presiunea finala si cea initiala, la fiecare treapta Se demonstreaza ca in cazul comprimarii in, n, trepte, lucrul mecanic este minim, daca: 3 1 2 n 0 1 2 n 1 P P P P z P P P P − = = = = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = (V 61) Prin urmare raportul de comprimare la fiecare treapta trebuie sa aiba aceeasi valoare Numarul de trepte de comprimare este limitat din considerente constructive Pentru stabilirea numarului de trepte de comprimare, tinand cont de definitia gradului de comprimare, se foloseste relatia: n 3 n 1 2 n 1 n 0 0 1 2 n 2 n 1 P P P P P P z P P P P P P − − − = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = (V 62) Cunoscand presiunea initiala, P 0 , si impunand presiunea finala, P n , se adopta valoarea raportului de comprimare: 3 <z <4, dupa care din relatia (V 62) se calculeaza numarul de trepte de comprimare, n 1 O pompa transporta acid sulfuric de 30% Indicatia manometrului pe conducta de refulare este 1,8 Kgf/cm 2 , indicatia vacumetrului pe conducta de aspiratie este 29 mm Hg Manometrul este fixat cu 0,5 m mai sus decit vacumetrul Conducta de aspiratie si de refulare au acelasi diametru Ce presiune invinge pompa ? 1 Pr Pa Ho 2 2 r a r a me 0 P P v v H H g 2g − − = + + ρ P r =1,8 kgf/cm 2 =(1,8 +1) 9,81 10 4 = =274680 N/m 2 P a =(760-29) 133,3 = 97442,3 N/m 2 Conducta de refulare are acelasi diameru ca si cea de aspiratie si deci v r = v a H o = 0,5 m si deci : H me m 3 , 15 5 , 0 81 , 9 1220 3 , 97442 274680 = + ⋅ − = Unde: ρ acid (30 %)=1220 kg/m 3 Densitatea unor lichide intre 0 o C si 20 o C – tabelul III 2 O pompa transporta un lichid cu densitatea de 960 kg/m 3 dintr-un rezervor cu presiunea atmosferica intr-un aparat in care presiunea este 37 at Inaltimea de ridicare este de 16 m Rezistenta totala pe conductele de aspiratie si de refulare este de 65,6 m Sa se determine presiunea totala invinsa de pompa ( ) ( ) ( ) p 1 2 2 1 2 2 1 2 T M E P P v v 2 1 H H g P L ρ + − + − ρ + − ρ = ∆ = ρ Sau, in termini de inaltimi ecuatia Bernoulli se scrie: ( ) ( ) ( ) g E g P P v v g 2 1 H H H L p 1 2 2 1 2 2 1 2 M M + ρ − + − + − = = ρ H g =H 2 – H 1 =16 m H p =E p /g =65,6 m Considerand ca conducta are sectiunea constanta (v 1 = v 2 ) si deci H d =(v 2 2 – v 1 2 )/2g =0 Deci: H M = 16 + 3629700/960 9,81 + 65,6 = 467,01 m P 2 – P 1 =37 +1 -1=37 ata = 37 x 9,81 10 4 = 3629700 N/m 2 3 Sa se determine randamentul unei statii de pompare Pompa debiteaza 380 l/min pacura cu densitaea relativa 0,9 Inaltimea totala de ridicare este 30,8 m Puterea necesara a motorului este 2,5 kW t m v 1000 H g M P η ⋅ ⋅ ρ ⋅ = de unde: P 1000 H g M m v t ⋅ ⋅ ⋅ ρ = η M v = 380 l/min= 380 10 -3 /60 = 0,006333 m 3 /s ρ pacura = 0,9 1000 = 900 kg/m 3 = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = η 5 , 2 1000 8 , 30 81 , 9 900 006333 , 0 t 0,688 5 O pompa cu piston este instalata la inaltimea (altitudinea) de 300 m deasupra nivelului marii Pierderile totale la aspiratie reprezinta 5,5 m H 2 O Inaltimea geometria de aspiratie este de 3,6 m Sa se determine temperatura maxima a apei la care mai este posibila aspiratia pasp 1 3 2 1 2 3 1 3 H ρg P P ) v (v 2g 1 ) H (H 0 + − + − + − = H 3 – H 1 =H a pasp 2 a 1 a H 2g v ρg P ρg P H − − − = Presiunea atmosferica variaza cu altiudinea (v tabelul XVIII – pag 613) Din tabel rezulta ca la altitudinea de 300 pesiunea atmosferica este de 10 m H 2 O (adica P 1 =10 m H 2 O) pasp 2 a 1 a H g 2 v H g P g P − − − ρ = ρ Pierderile totale la aspiratie sunt formate din pierderile dinamice (v 2 /2g) si cele statice (H pasp ) Deci: O H m 9 , 0 5 , 5 6 , 3 10 g P 2 a = − − = ρ P a =1000 x 9,81 x 0,9 = 8829 N/m 2 =8829/9,81 10 4 = 0,09 ata Prin interpolare din tabelul LV (pag 635) 0,08 ata ……………41,1 o C 0,10 ata ……………45,4 o C 0,09 ata …………… (41,1 + 45,4) / 2 =43,25 o C 7 O pompa cu plunger cu dublu efect umple un rezervor cu diametrul de 3 m si inaltimea de 2,6 m in 26,5 min Diametrul plungerului pompei este 180 mm, diametrul tijei 50 mm, raza manivelei 145 mm Turatia este 55 rot/min Sa se determine coeficentul de debit al pompei v v p t v p t M (2A A )Ln (2A A )2Rn = η − = η − v vt V M M η = (coeficietul de debit al pompei) M v =V rezervor /t = t H 4 D 2 π =π x 3 2 x 2,6/4x 26,5x 60=0,01155m 3 /s Debitul teoretic al pompei este dat de relatia M vt = (2A p -A t )2Rn Deci, = ⋅ ⋅ − ⋅ π = ⋅ ⋅ π − π = − 60 55 145 , 0 2 ) 050 , 0 180 , 0 2 ( 4 60 55 10 145 2 ) 4 d 4 d 2 ( M 2 2 3 2 t 2 p vt M vt = 0,01300 m 3 /s 8884 , 0 01300 , 0 01155 , 0 M M vt v v = = = η 8 O pompa centrifuga cu 1800 rot/min trebuie sa transporte 140 m 3 /h apa care are temperatura 30 o C Presiunea atmosferica medie la locul de insalare a pompei este de 745 mm Hg Pierderile de presiune pe conducta de aspiratie reprezinta 4,2 m H 2 O Sa se determine inaltimea teoretica de aspiratie admisibila H asp | | m h h h p cav pa t − − − ≤ In care: p este presiunea atmosferica; h t – presiunea vaporilor saturati ai lichidului aspirat; h pa – rezistenta hidraulica pe conducta de aspiratie, inclusiv consumul de energie pentru imprimarea vitezei curentului de lichid; h cav – corectia pentru cavitatie (scaderea inaltimii de aspiratie pentru evitarea cavitatiei), dependenta de debitul Mv (m 3 /s) si de numarul de ture n (rot/min): h cav =0,00125 (M v n 2 ) 0,67 H asp = ⋅ ⋅ − − ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅ ≤ 67 , 0 2 4 ) 1800 3600 140 ( 00125 , 0 2 , 4 81 , 9 996 10 81 , 9 0433 , 0 81 , 9 996 3 , 133 745 H asp m 265 , 2 26 , 3 2 , 4 4347 , 0 16 , 10 ≤ − − − ≤ 9 O pompa centrifuga debiteaza 280 l/min apa si invinge o inaltime H=18m Sa se arate daca aceasta pompa se poate folosi pentru tansportul a 15 m 3 /h lichid cu densitatea relativa 1,06 dintr-un rezervor la presiunea atmosferica, intr-un aparat cu presiunea 0,3 at, printr-o conducta cu diametrul 70 x 2,5 mm Inaltimea geometrica de ridicare este 8,5 m Lungimea calculata a conductei (lungimea proprie plus lungimea echivalenta rezistenelor locale) este de 124 m Coeficientul de frecare in conducta se considera egal cu 0,03 Sa se determine, de asemenea, care trebuie sa fie puterea motorului instalat daca randamentul instalatiei de pompare este 0,55 ] kw [ 1000 gH M P t m v η ρ = kw 49 , 1 55 , 0 1000 60 18 81 , 9 1000 10 280 1000 gH M P 3 t 1 m apa 1 v 1 = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = η ρ = − M v2 =15 m 3 /h=15/3600 = 0,004166 m 3 /s ρ 2 = 1,06 x 1000 = 1060 kg/m 3 H m2 = H g2 + H d2 +H s2 +H p2 [m] H g2 = 8,5 m dar tinand cont ca M v2 =v S=v πd 2 /4 unde d=(70 – 2x2,5)=65 mm dar v=M v2 /S=4M v2 /πd 2 = 1,256 m/s si deci = ⋅ ⋅ π ⋅ − 2 3 ) 10 65 ( 004166 , 0 4 m 0804 , 0 81 , 9 2 ) 256 , 1 ( g 2 v H 2 2 2 d = ⋅ = = m 83 , 2 81 , 9 1060 10 81 , 9 3 , 0 g P P H 4 2 1 2 2 s = ⋅ ⋅ ⋅ = ρ − = m 601 , 4 81 , 9 2 10 65 ) 256 , 1 ( 124 03 , 0 g 2 v d L L H 3 2 2 e 2 p = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ⋅ + λ = − Deci: H m2 = 8,5 + 0,0804 + 2,83 + 4,601 = 16,01 m kw 26 , 1 55 , 0 1000 3600 01 , 16 81 , 9 1060 15 1000 gH M P t 2 m lichid v 2 2 = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = η ρ = Concluzie: deoarece P 2 < P 1 inseamna ca pompa se poate utiliza si in sistemul al doilea deoarece puterea consumata este mai mica in acest caz 10 O pompa centrifuga pentru transportul apei are urmatoarele caracteristici: V=56 m 3 /h (debit volumic – M v ); H m =42 m, N=10,9 kw (puterea) la n = 1140 rot/min Sa se determine: 1) randamentul pompei; 2) debitul, inaltimea de ridicare si puterea necesara la n=1450 rot/min, considerand ca randamentul a ramas neschimbat t 1 me 1 v 1 1000 H g M P η ⋅ ⋅ ⋅ ρ ⋅ = de unde : 1 me 1 v t P 1000 H g M 1 ⋅ ⋅ ⋅ ρ ⋅ = η v1 1 v2 2 M n M n = 2 me1 1 me2 2 H n H n | | = | \ 1 3 1 2 2 P n n P ⋅ | | | \ | = Deci: 588 , 0 9 , 10 1000 3600 42 81 , 9 1000 56 t = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = η 1 v 1 2 2 v M n n M ⋅ = 1 me 2 1 2 2 me H n n H ⋅ | | | \ | = 1 3 1 2 2 P n n P ⋅ | | | \ | = | | | \ | = ⋅ = h m 22 , 71 56 1140 1450 M 3 2 v | | m 94 , 67 42 1140 1450 H 2 2 me = ⋅ | | \ | = | | kW 42 , 22 9 , 10 1140 1450 P 3 2 = ⋅ | | \ | = 14 Ce presiune (in ata) trebuie sa aiba aerul introdus intr-un montejus pentru a ridica acid sulfuric cu densitatea relativa 1,78 la inaltimea de 21 m ? Se neglijeaza pierderile hidraulice Atmosfera Aer copmrimat 5 2 8 4 3 1 7 10 6 Vid ridicare aer H g P ⋅ ⋅ ρ = P aer = 1780 x 9,81 x 21=366697,8 N/m2 P aer =366697,8/9,81 10 4 = 3,73 ata 16 Sa se determine presiunea produsa de un ventilator care transporta aer cu temperatura de 18 o C din atmosfera intr-un spatiu cu o suprapresiune de 43 mm H 2 O Pierdeile de presiune pe conduta de refulare reprezinta 275 N/m 2 , iar viteza aerului in conducta de refulare este 11,5 m/s ΔP tot = ρv 2 /2 + (P 2 – P 1 ) +ΔP pierderi ΔP d = ρv 2 /2 = 1,27 x 11,52/2 = 83,97 N/m 2 ( ) ( ) 3 0 0 0 m kg 27 , 1 760 43 760 ) 18 273 273 41 , 22 9 , 28 P P T T = + ⋅ + ⋅ = ⋅ ρ = ρ (P 2 – P 1 ) =43 mm H 2 O= 43 x 9,81 = 421,83 N/m 2 ΔP pierderi =275 N/m 2 ΔP tot = 83,97 + 421,83 + 275 = 780,8 N/m 2 17 Ce putere instalata trebuie sa aiba motorul unui ventilator ce are debitul de 110 m 3 /min la o presiune totala de 834 N/m 2 (85 mm H 2 O) ? Randamentul ventilatorului este 0,47 kW 25 , 3 47 , 0 1000 60 834 110 1000 P M P t t v = ⋅ ⋅ ⋅ = η ⋅ ∆ ⋅ = 22 Sa se determine pe cale analitica si cu ajutorul diagramei T-S temperatura aerului la sfarsitul comprimarii adiabatice de la presiunea initiala de 1 ata pana la cea finala de 3,5 ata Tempeatura initiala este 0 o C Sa se determine , de asemenea, lucrul mecanic necesar pentru comprimarea a 1 kg aer k 1 k 1 2 1 2 p p T T − | | | \ | = C 49 , 117 273 49 , 390 K 49 , 390 1 5 , 3 273 p p T T o o 4 , 1 4 , 0 k 1 k 1 2 1 2 = − = = | | \ | ⋅ = | | | \ | ⋅ = − k=c p /c v = 1,4 (tabelul Propropietatile fizice principale ale unor gaze – Tabelul IV – pag 598) | | = ( ( ¸ ( ¸ − | | \ | + ⋅ ⋅ = ( ( ( ¸ ( ¸ − | | | \ | ⋅ − = − 1 1 5 , 3 ) 0 273 ( 287 4 , 0 4 , 1 kg / J 1 p p RT 1 k k L 4 , 1 4 , 0 k 1 k 1 2 1 ad Constanta gazelor pentru aer R=287 J /kg grd L ad = 118019,3 J /kg=118,019 Kj/kg 25 Sa se determine debitul si puterea consumata de un compresor cu piston cu o singura treapta, avand urmatoarele caracteristici: diametrul pistonulu 250 mm, cursa pistonului 275 mm; volumul spatiului mort 5,4 % din volumul descris de piston ; turatia 300 rot/min Compresorul comprima aer de la presiunea atmosferica pana la 4 ata Exponentul politropic de dilatare este cu 10 % mai mic decat exponentul adiabatic Temperatura initiala a aerului este 25 o C Randamentul total al compresorului este 0,72 Debitul unui compresor cu piston cu simplu efect este dat de relatia: in care: M v – debitul volumic al compresorului in m3/s; λ – coeficientul de debit al compresorului (randament volumic); S – sectiunea pistonului, in m 2 ; s – lungimea cursei pistonului, in m; n – numarul de rotatii pe minut Puterea necesara pentru un compresor cu o singura treapta care comprima M m kg gaz/s, de la presiunea initiala p 1 la presiunea finala p 2 , se calculeaza cu relatia: | | s / m 60 n s S M 3 v ⋅ ⋅ λ = | | kW 1000 L M P t p m η ⋅ ⋅ = Unde η t este randamentul adiabatic al instalatiei de comprimare λ = (0,8 …0,95)λ o In aceasta relatie λ o este randamentul volumic al compresorului care se determina cu relatia: ( ( ( ¸ ( ¸ − | | | \ | ε − = λ 1 p p 1 m 1 1 2 o o In care: ε o este raportul dintre spatiul mort al cilindrului si volumul descris de piston; m – exponentul politropic de dilatare a gazului care ramane in spatiul mort | | s / m 60 n s S M 3 v ⋅ ⋅ λ = ( ) 891 , 0 1 1 4 054 , 0 1 4 , 1 9 , 0 1 o = ( ( ¸ ( ¸ − | | \ | − = λ ⋅ ε 0 =5,4 % =5,4/100 = 0,054 Se considera λ=0,9 λ o = 0,9 x 0,891 = 0,80 2 2 3 2 m 04906 , 0 4 ) 10 250 ( 4 D S = ⋅ ⋅ π = ⋅ π = − s = 275 10 -3 =0,275 m n= 300 rot/min Deci : min / m 23 , 3 h / m 27 , 194 s / m 0539 , 0 60 300 275 , 0 04906 , 0 80 , 0 M 3 3 3 v = = = ⋅ ⋅ ⋅ = Deoarece comprimarea este poliropa se calculeaza cu L p t p m 1000 L M P η ⋅ ⋅ = M m = M v ρ aer la 25 oC = 0,0539 x 1,18 = 0,0636 kg/s 3 o o o 25 la aer m / kg 18 , 1 25 273 273 29 , 1 P P T T o = + ⋅ = ⋅ ρ = ρ kg / J 1 , 137262 1 1 4 ) 25 273 ( 287 26 , 0 26 , 1 1 p p RT 1 L 26 , 1 26 , 0 1 1 2 1 p = ( ( ¸ ( ¸ − | | \ | + ⋅ = ( ( ( ¸ ( ¸ − | | | \ | ⋅ − λ λ = λ − λ λ=0,9 x 1,4 = 1,26 28 Stiind ca tipurile obisnuite de uleiuri de uns pentru compresoare permit, fara o inrautatire apreciabila a gresajului, ridicarea temperaturii in cilindru pana la maximum 160 o C, sa se determine presiunea limita de refulare intr-un compresor cu o singura treapta : a) pentru aer ; b) pentru etan Presiunea de aspiratie este cea atmosferica (1 ata) Temperatura initiala este 25 o C Procesul de comprimare se va considera adiabatic k 1 k 1 2 1 2 p p T T − | | | \ | = unde: k=c p /c v este indicele (exponentul) adiabatc 1 2 1 k k 1 2 p p T T = | | | \ | − 1 k k 1 2 1 2 T T p p − | | | \ | ⋅ = sau a pentru aer k=1,4 si deci: ata 697 , 3 273 25 273 160 1 p 4 , 0 4 , 1 2 = | | \ | + + ⋅ = b pentru etan k=1,2 si deci ata 410 , 9 273 25 273 160 1 p 2 , 0 2 , 1 2 = | | \ | + + ⋅ = (Propietatile fizice ale unor gaze – tabelul IV - pag 598) 30 Sa se determine numarul treptelor unui compresor cu piston care trebuie sa comprime azot de la 1 ata pana la 100 ata, daca temperatura admisibila la sfarsitul comprimarii nu trebuie sa depaseasca 140 o C Procesul de comprimare se considera adiabatic Temperatura initiala a azotului este 20 o C k 1 k 1 2 1 2 p p T T − | | | \ | = pentru treapta a I-a k 1 k 2 3 2 3 p p T T − | | | \ | = pentru treapta a II – a s a m d pana cand se atinge p=100 ata De la pag 598 pentru azot k=c p /c v este 1,4 Pentru treapta a-I-a ( ) ( ) k 1 k 2 k 1 k 1 2 1 2 1 p 273 20 273 140 p p T T − − | | | \ | = + + | | | \ | = de unde: ata 32 , 3 293 413 293 413 p 4 , 0 4 , 1 1 k k 2 = | | \ | = | | \ | = − Pentru treapta a-II-a k 1 k 2 3 2 3 p p T T − | | | \ | = ata 03 , 11 32 , 3 293 413 p 293 413 p 5 , 3 2 4 , 0 4 , 1 3 = ⋅ | | \ | = ⋅ | | \ | = de unde Pentru treapta a-III-a ata 67 , 36 03 , 11 3249 , 3 03 11 293 413 p 5 , 3 4 = ⋅ = ⋅ | | \ | = Pentru treapta a-IV-a : ata 92 , 121 67 , 36 3249 , 3 p 293 413 p 4 5 , 3 5 = ⋅ = ⋅ | | \ | = Deoarece dupa treapta a –IV – a s-a atins presiunea finala mai mare decat 100 ata rezulta ca sunt suficiente 4 trepte de comprimare 33 Sa se determine puterea necesara si consumul de apa in racitorul unui compresor cu piston, care comprima 625 Nm 3 /h etilena de la 9,81 x 10 4 N/m 2 pana la 176,6 x 10 4 N/m 2 Randamentul compresorului este 0,75 Apa de racire se incalzeste in racitor cu 13 o C Temperatura initiala a gazului este 20 o C | | kW 1000 L M P t a m = η ⋅ ⋅ = Unde: | | = ( ( ( ¸ ( ¸ − | | | \ | ⋅ − = − kg / J 1 p p RT 1 k k L k 1 k 1 2 1 ad Petru etilena din tab IV de la pag 598, k=1,2 ( ) kg / j 321144 1 10 81 , 9 10 6 , 176 20 273 297 2 , 0 2 , 1 L 2 , 1 2 , 0 4 4 ad = ( ( ( ¸ ( ¸ − | | | \ | ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ = Kw 66 , 93 75 , 0 1000 3600 321144 26 , 1 625 1000 L M 1000 L M P t ad v t ad m = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = η ⋅ ⋅ ρ ⋅ = η ⋅ ⋅ = 3 moletilena o m / kg 26 , 1 41 , 22 1 , 28 41 , 22 M = = = ρ = ρ etilena v ad m ad apa papa mapa M L M L t c M Q ρ ⋅ ⋅ = ⋅ = ∆ ⋅ = De unde: h / kg 9 , 4642 s / kg 289 , 1 13 4190 3600 26 , 1 625 321144 t c M L M apa papa etilena v ad mapa = = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ = ∆ ⋅ ρ ⋅ ⋅ = 